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РЕФЕРАТ 
 
Выпускная квалификационная работа по теме «Разработка электрической 
системы управления запорным устройством трубопроводов  диаметром 300 мм 
с возможностью варьирования скорости перекрытия» содержит 86 страницы 
текстового документа, 17 использованных источников, 15 листов графических 
материалов.  
Объект работы: Электрическая система управления запорным 
устройством с возможностью варьирования скорости перекрытия. 
Цель работы: Усовершенствование существующих электроприводов, 
путем уменьшения габаритных размеров электропривода и уменьшения 
скорости перекрытия запорного устройства. 
Для достижения данной цели необходимо решить следующие задачи: 
1 Анализ нефтепроводов, запорного устройства и современных 
конструкций электроприводов; 
2 Разработать и выбрать оптимальную систему управления  
электрическим приводом и механической системой запорного устройства; 
3 Расчет минимального времени перекрытия запорной арматуры, 
усилие для перемещения клина и максимального усилия вдоль шпинделя и 
элементов конструкции системы привода запорного устройства; 
4 Разработка конструкции системы управления. 
В ходе выполнения выпускной работы была проанализирована 
информация о конструкциях современных нефтепроводов, запорных арматур и 
электроприводов. Сформулирована и решена задача по конструированию 
электропривода.  
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ВВЕДЕНИЕ 
 
Для перекрытия потока нефти в нефтепроводах используются клиновые и 
шиберные задвижки. На отечественных магистральных нефтепроводах обычно 
применяют стальные задвижки с ручным управлением. 
При проектировании новых и реконструкции существующих систем 
нефтепроводов все чаще предусматривается создание систем, которые 
обеспечат дистанционное управление запорными устройствами и в частности 
быстрое перекрытие запорного устройства при прорывах трубопроводов. 
Основным энергетическим звеном системы управление запорным устройством, 
обеспечивающий перекрытия запорного устройства является электропривод. В 
современном машиностроении широкое применение получили электрические 
приводы, представляющие собой механическую систему зубчатых передач и 
электродвигателя. Особенно актуально применение задвижек с дистанционным 
управлением для удаленных участков трубопровода, а также в тех местах, где 
человек не в состоянии мгновенно отреагировать на изменение ситуации 
путем  ручного управления арматурой и в тоже время электрическая система 
управления не совершенна и при быстром перекрытии запорного устройства 
даёт возможность появления гидравлического удара.   
Для уменьшения времени перекрытия запорного органа за счет 
регулирования скорости в широком диапазоне предлагается разработать 
электропривод с вариатором, что позволит бесступенчато изменять частоту 
вращения вала электропривода. Но при этом частота вращения вала двигателя 
остается неизменной во всем диапазоне изменения частоты вращения 
выходного вала вариатора.  
Цель работы: Усовершенствование существующих электроприводов, 
путем уменьшения габаритных размеров электропривода, уменьшения 
скорости перекрытия запорного устройства и создание условий регулирования 
скорости перекрытия.  
Для достижения данной цели необходимо решить следующие задачи: 
9 
 
1 Анализ запорных устройств и современных конструкций 
электроприводов; 
2 Разработать и выбрать оптимальную систему управления  
электрическим приводом и механической системой запорного устройства; 
3 Расчет минимального времени перекрытия запорной арматуры, 
усилие для перемещения клина и максимального усилия вдоль шпинделя и 
элементов конструкции системы привода запорного устройства; 
4 Разработка конструкции системы управления. 
В ходе выполнения выпускной работы была проанализирована 
информация о конструкциях современных нефтепроводов, запорных арматур и 
электроприводов. Сформулирована и решена задача по конструированию 
электропривода.  
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1 ОБЗОР СУЩЕСТВУЮЩИХ КОНСТРУКЦИЙ ЭЛЕКТРИЧЕСКИХ 
ПРИВОДОВ ДЛЯ УПРАВЛЕНИЯ ЗАПОРНЫМ УСТРОЙСТВОМ 
 
1.1 Аварии на магистральных нефтепроводах 
 
Магистральные нефтепроводы включают в себя комплекс различных 
сооружений – линейную часть, нефтеперекачивающие станции, резервуарные 
парки и запорные арматуры. Линейная часть ряда магистральных 
трубопроводах имеет протяжность тысячи километров, проходит в различных 
природно-климатических и гидрогеологических условиях, пересекает 
множество естественных и искусственных преград. 
Магистральные нефтепроводы предназначены для транспорта нефти от 
нефтепромыслов до нефтеперерабатывающих заводов и перевалочных 
нефтебаз. Мировой и отечественный опыт эксплуатации магистральных 
нефтепроводах показывает, что несмотря на значительные достижения в 
области проектирования, строительства и эксплуатации магистральных 
нефтепроводах, полностью исключить отказы не удается. По разным причинам 
происходит повреждения магистральных нефтепроводах, остановка перекачки 
продукта, выход нефти из трубопровода через повреждения и загрязнение 
нефтью окружающей среды.  
В России нефть и нефтепродукты являются одним из наиболее 
распространенных загрязнителей. Нефтепродукты попадают в окружающую 
среду в основном в процессе добычи, транспортировки и перегрузки, в первую 
очередь – в результате утечек из нефтепроводов. 
Именно этим путем в России в водоемы попадает наибольшая часть 
нефти. Практически все нефтяные компании в том или ином виде сообщают 
населению о порывах, произошедших на эксплуатируемых ими нефтепроводах 
и об объемах утечки нефти.  
Исследование причин аварий на нефтепроводах показало, что 83% аварий 
(разрыв трубопроводов или арматуры) произошло от гидравлических ударов и 
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лишь 17% от всех прочих причин (просадка грунта, внешние нагрузки на трубы 
и т.п.). Явления гидравлического удара наблюдаются во всех тех случаях, когда 
в трубопроводе происходит внезапное изменение скорости движения 
нефтепродукта [1].  
Основные причины возникновения гидравлического удара является: 
1) быстрое закрытие запорного органа;  
2) быстрое закрытие обратного клапана (типа «захлопка») вследствие 
внезапного выключения насосов из работы при перерыве в подаче тока;  
3) переключение задвижек как на станции, так и на линии водоводов; 
4) разрыв водяного столба в водоводе в результате накопления воздуха и 
последующего соударения разорвавшихся частей. 
Но снижая скорость перекрытия запорного органа, мы увеличиваем 
количества нефти, вылившейся из нефтепровода вследствие аварии, и 
увеличивается ущерб окружающей среды. По подсчётам за время закрытия 
запорного органа (94 секунды) происходит утечка 4-ех тонн нефти, только 
вследствие медленного перекрытия запорного устройства. В тоже время 
увеличение скорости закрытия может привести к гидравлическому удару и 
разрыву трубопровода. 
Для того что бы увеличить скорость перекрытия и предотвратить 
возникновения гидроудара, необходимо разработать систему закрытия 
запорного устройства, позволяющая увеличить скорость и связать программу 
ускоренного закрытия с ударной волной в трубопроводе.  
 
1.2 Устройство запорного устройства 
 
При перекрытии нефтепроводова используют задвижки как с ручным 
управлением так и с электрическим приводом регулирования запорным 
устройством.  
Задвижка – разновидность запорной трубопроводной арматуры, 
запирающий элемент которой перемещается перпендикулярно оси потока 
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рабочей среды. Область их применения очень широка и включает в себя 
объекты нефтяной, газовой, химической, энергетической и многих других 
промышленностей, а также системы жилищно-коммунального хозяйства. 
Задвижки устанавливаются почти на любых технологических и транспортных 
трубопроводах диаметрами от 15 до 2000 мм, давлениях до 25 МПа и 
температурах рабочей среды до +565°С. 
Можно выделить несколько типов задвижек, отличающихся своей 
конструкцией: 
Задвижка с выдвижным и не выдвижным штоком. 
Задвижка клиновая – самая распространенная. У такой задвижки 
поверхности затвора образуют между собой острый угол – клин. 
Задвижка параллельная – поверхности запирающего элемента 
параллельны друг другу. 
Задвижка шиберная ножевая – у такой задвижки функцию затвора 
выполняет металлический шибер – нож, способный разрезать механические 
включения в рабочей среде. 
Задвижка шиберная для магистральных трубопроводов – предназначена 
для использования в качестве запорного устройства на магистральных нефте- и 
нефтепродуктопроводах. Диаметр трубопроводов от 300 до 1200 мм. 
Задвижка шиберная для фонтанной арматуры – отличается полной 
герметичностью затвора за счет постоянного поджатия седел и наличием в 
задвижках нагнетательного и спускного клапанов. 
Задвижка c обрезиненным клином – это клиновая задвижка, у которой 
клин покрыт мягким полимерным уплотнением, что обеспечивает высокую 
герметичность и уменьшение крутящего момента при открытии-закрытии. 
Задвижка клиновая относится к запорным устройствам, в которых проход 
перекрывается поступательным перемещением затвора в направлении, 
перпендикулярном движению потока транспортируемой среды. Задвижки 
клиновые эксплуатируются на трубопроводах, предназначенных для 
транспортировки воды, водяного пара, нефти, жидких неагрессивных 
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нефтепродуктов, жидкого и газообразного аммиака. Задвижка клиновая имеет 
клиновый затвор, на котором уплотнительные поверхности расположены под 
углом друг к другу. Клин может быть цельным жестким, цельным упругим или 
составным двухдисковым. В задвижке клиновой корпус и клин, а также верхнее 
уплотнение в крышке наплавлены высоколегированной сталью. Это 
обеспечивает разгрузку сальника при открытом затворе и позволяет заменить 
сальниковую набивку во время работы. 
 
1 – грязесъёмное кольцо из резины; 2 – система уплотнения штока; 3 – 
фиксирующий подшипник; 4 – манжета из резины ; 5 – стопорное кольцо; 6 – 
шток задвижки; 7 – прокладка корпуса из резины; 8 – запрессованная клиновая 
гайка; 9 – обрезиненный клин;  10. – гладкий проходной канал задвижки. 
 
Рисунок 1 – Разрез задвижки фирмы AVK в разрезе 
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В клиновых задвижках сёдла в корпусе расположены под углом друг к 
другу, а затвор представляет собой устройство в виде клина, который в 
положении «закрыто» плотно входит в пространство между сёдлами. 
По типу привода различают задвижки; ручные, с электроприводом, с 
пневмоприводом, c гидроприводом.  
 
1.3  Устройство электрического привода 
 
В современном машиностроении для управления запорным устройством 
широкое применение получили электрические приводы, представляющие собой 
механическую систему зубчатых передач и электродвигателя.  
Электропривод - это управляемая электромеханическая система. Её 
назначение - преобразовывать электрическую энергию в механическую и 
обратно и управлять этим процессом. 
Механическая часть (редуктор) состоит из подвижного органа 
электромеханического преобразователя, механических передач и 
исполнительного органа установки, в котором полезно реализуется 
механическая энергия.  
Редукторы классифицируют по нескольким признакам, важнейшими из 
которых являются: тип используемых передач, количество ступеней, взаимное 
расположение осей и их положение в пространстве, способ крепления и др. При 
этом тип передачи – главный классификационный признак. 
Типы редукторов:  
– цилиндрический редуктор; 
– конический редуктор; 
– червячный редуктор; 
– планетарный редуктор; 
– комбинированный редуктор (редуктор с различными комбинациями 
типов передач). 
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1 – электродвигатель; 2 – вал маховика ручного дублера; 3 – прямозубая 
цилиндрическая шестерня; 4 – основной корпус; 5 – переходной вал ограничителя 
хода; 6 – рычаг переключения режимов;  7 – выходной вал; 8 – пружина 
полуавтоматической муфты; 9 – червячное колесо; 10 – червячный вал; 11 – набор 
тарельчатых пружин муфты; 12 – монтажный фланец; 13 – двухсторонняя муфта 
ограничения крутящего момента; 14 – ограничитель хода выходного вала; 15 – 
индикатор положения затвора арматуры; 16 – клеммные колодки контактных 
соединений; 17 – передняя крышка корпуса; 18 – окошко индикатора положения 
затвора арматуры; 19 – кнопки местного управления открыть/закрыть. 
 
Рисунок 2 – Многооборотные электроприводы с двухсторонней муфтой 
ограничения крутящего момента серии ГЗ 
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В зависимости от величины и вида перемещения штока арматуры, 
электроприводы делятся на конструктивно разные типы приводов: 
неполнооборотный, многооборотный, прямоходный, рычажный [2]. 
 
1.4  Обзор конструкций редукторов для электрического привода 
 
Редуктор – это механизм, который состоит из зубчатых и червячных 
передач, и выполнен в виде отдельного устройства. Он служит для передачи 
вращения от вала двигателя к валу рабочего механизма. Основное назначение 
редуктора это понижение угловой скорости и, вследствие этого увеличение 
крутящего момента ведомого вала по отношению к ведущему. Есть несколько 
типов редукторов: 
– цилиндрический редуктор; 
– конический редуктор; 
– червячный редуктор; 
– планетарный редуктор; 
– волновой редуктор и так далее.  
Все эти виды обусловлены типом передач, на которых построена работа 
редуктора, или по типу зубчатых колес. Кроме того редукторы подразделяются 
по числу ступеней передачи, существует одноступенчатый редуктор, 
двухступенчатый редуктор и редукторы с большим ступенчатым числом. 
Редуктор представляет собой корпус, в который помещены все элементы 
передачи – валы, зубчатые колеса, подшипники и остальное. Иногда в корпусе 
редуктора расположены устройства, которые служат для смазки зацепления и 
подшипников или охлаждающие устройства.  
 
1.4.1 Цилиндрический редуктор 
 
Редукторы с цилиндрическими передачами широко применяются в 
разных отраслях промышлености. Это объясняется тем, что они могут 
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передавать в широком диапазоне крутящие моменты, обеспечивать 
необходимые передаточные числа, обладают высоким коэффициентом 
полезного действия, несложностью конструкции, удобством монтажа и 
демонтажа.  
По числу ступеней передач цилиндрические редуктора делятся на одно-, 
двух-, трех- и многоступенчатые. В зависимости от конструкции приводной 
машины цилиндрические редукторы выполняются с горизонтальным или 
вертикальным расположением валов. 
Зубчатые колеса редукторов могут быть прямозубыми, косозубыми и 
шевронными.  
 
 
Рисунок 3 – Цилиндрический редуктор с косозубым зацеплением. 
 
1.4.2 Конический редуктор 
 
Конический редуктор предназначен для передачи движения и момента 
под углом, когда оси ведущего и ведомого колеса пересекаются. Обычно 
конические редукторы выполняются с углом пересечения осей валов, равным 
90°. В таких редукторах конические колеса выполняются с прямыми, 
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тангенциальными и круговыми зубьями. Выбор типа зубьев главным образом 
определяются окружной скоростью.  
 
Рисунок 4– Конический редуктор  
 
1.4.3 Червячный редуктор  
 
Червячные редукторы используются в сельском хозяйстве, 
робототехнике, кинематических системах управления машинами и агрегатами, 
вспомогательных механизмах прокатного оборудования, лебедках различного 
типа. 
Червячные передачи предназначены для преобразования вращательного 
движения при скрещивающихся осях. Чаще используются в приводах машин и 
механизмов, работающих в кратковременном или среднем временном режиме.  
К достоинствам червячных передач относятся возможность получения 
больших передаточных чисел в одной ступени передач, возможность передачи 
вращения от электродвигателя на вал рабочей машины под углом 90°, меньшая 
интенсивность шума и виброактивности, высокая кинематическая точность.  
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К недостаткам червячной передачи следует отнести: большие потери на 
трение, что делает их применение невозможным для передачи больших 
нагрузок; повышенный нагрев при длительной непрерывной работе; 
необходимость использования бронзы, что повышает стоимость изделия.  
Основными элементами червячной передачи являются червяк и 
червячное колесо.  
 
 
Рисунок 5 – Червячный редуктор 
 
1.4.4 Планетарный редуктор 
 
Планетарные редукторы применяются в самых различных отраслях 
машиностроения. Это объясняется тем, что масса и габаритные размеры 
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планетарных редукторов значительно меньше массы и габаритных размеров с 
неподвижными осями.  
Основная причина небольших габаритных размеров и массы планетарных 
передач заложена в схеме редуктора и является следствием распределения 
окружного усилия между несколькими сателлитами. 
Равномерность распределения нагрузки на сателлиты достигается или 
специальными выравнивающими устройствами, или повышением точности 
изготовления. В планетарных передачах для передачи больших мощностей 
используются зубчатые колеса меньших размеров по сравнению с 
цилиндрическими передачами с неподвижными осями. 
При меньших размерах колес улучшается термообработка, можно 
получать более высокие механические свойства материала, повышается 
точность механической обработки.  
Применение планетарных передач еще более эффективно в том случае, 
когда повышения нагрузочной способности зацепления оказывается 
возможным введение цементации, азотирования, цианирования и других 
способов упрочнения поверхностей зубьев, что встречает затруднения при 
крупных колесах цилиндрических передач с неподвижными осями.  
Соосное расположение ведущего и ведомого валов создает удобное 
расположение планетарных редукторов и электродвигателей на плитах и 
фундаментах. 
С применение планетарной передачи можно бесступенчато изменять 
частоту вращения вала в диапазоне приблизительно 1:6, тогда такой механизм 
называется вариатором. С помощью вариаторов, оснащенных планетарной 
передачей, можно изменять частоту вращения от 0 об/мин до практически 
номинального значения. Частота вращения вала двигателя остается неизменной 
во всем диапазоне изменения частоты вращения выходного вала вариатора [3]. 
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Рисунок 6 – Планетарный редуктор 
 
 
1.4.5 Волновой редуктор 
 
Волновой редуктор – относительно новый тип редукторов, 
характеризующийся очень высоким передаточным отношением, высоким 
ресурсом работы, высоким КПД и обеспечивает передачу высоких крутящих 
моментов при малых габаритах, плавность и бесшумность работы. Работает за 
счёт генерирования волн на гибком колесе, оснащенным меньшим количеством 
зубьев чем жесткое колесо, и смещения колесо относительно друг друга на 
разницу зубьев за один оборот.  
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Создается эффект «волны», бегущей по цепочке сепарированных тел 
качения. Тела качения, контактируя с рабочими поверхностями венца 
кулачковых секторов, вызывают его вращение. Каждый полный оборот 
эксцентрикового вала поворачивает венец на один кулачковый сектор. Таким 
образом, передаточное отношение определяется количеством кулачковых 
секторов венца. 
 
 
1 – приводного вала с эксцентриком; 2 – сепаратор; 3 – тел качения; 4 –
  венец кулачкового сектора. 
 
Рисунок 7– Волновой редуктор с промежуточными телами качения 
 
1.5  Вариатор скорости 
 
Вариатор — механизм для бесступенчатого регулирования передаточного 
отношения. Чаще всего в качестве вариатора используют фрикционный 
механизм, в котором в процессе регулирования изменяют радиусы 
взаимодействующих поверхностей тел. 
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Вариатор выполняют в виде двух взаимодействующих тел вращения, 
одно из которых перемещают относительно другого. При этом касание тел 
может быть внешним или внутренним. В качестве рабочих поверхностей 
используют конусы, цилиндр и плоскость, сферу и конус, торговые 
поверхности и др. При регулировании вариатора меняют относительное 
положение взаимодействующих тел. В некоторых вариантах вариатор 
выполняют также с промежуточным звеном. 
Обычно это ролик, кольцо или двухвенцовое колесо, при этом входное и 
выходное звенья в процессе регулировки сохраняют свое положение, а 
перемещают только промежуточное звено. Кроме того, промежуточное звено 
используют в сочетании с основными звеньями различной геометрической 
формы с внешним и внутренним касанием. От этого сочетания зависят знак и 
величина передаточного отношения.  
Вариаторы выполняются также в следующих вариантах: 
– входное и выходное звенья данного механизма вращаются в одну 
сторону;  
– входное и выходное звенья механизма вращаются в разные стороны; 
 – оси конусов механизма расположены под прямым углом, а 
промежуточное звено выполнено в виде диска с рабочим буртиком;  
– 4) промежуточное звено механизма гибкое. По перечисленным выше 
вариантам диапазон регулирования вариатора обычно составляет 3—6, а 
коэффициент полезного действия — в пределах от 0,85 до 0,98. 
В различных технических системах применяются такие вариаторы, как: 
волновой фрикционный; торовый; клиноременный; многодисковый; 
планетарный фрикционный. 
I. Волновой фрикционный вариатор представляет собой волновую 
фрикционную передачу с передаточным отношением, регулируемым путем 
изменения разности длин дорожек взаимодействия гибкого и жесткого звеньев. 
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Данный вариатор выполняется и применяется в различных механизмах 
нескольких видов: 
1) вариатор, в котором регулирование передачи осуществляют осевым 
перемещением гибкого конусного колеса относительно специального 
устройства – генератора волн и жесткого колеса; 
2) вариатор, имеющий в своей конструкции гибкое конусное колесо, 
ролик генератора волн, ориентирующий образующую поверхность гибкого 
колеса параллельно оси вариатора; жесткое колесо, соединенное со 
специальной стойкой поступательной парой; при этом варианте перемещают в 
осевом направлении только жесткое колесо;  
3) вариатор имеет гибкое и жесткое колесо, выполненные в виде 
дисков; два ролика генератора волн, поджимающие гибкое колесо к жесткому. 
При радиальном перемещении роликов в таком вариаторе изменяется 
передаточное отношение механизма. 
Данный вид вариатора в своей конструкции содержит такие элементы, 
как: 
– жесткое колесо в виде конуса с внутренней рабочей поверхностью;  
– конусное гибкое колесо, установленное между конусом генератора волн и 
жестким колесом;  
– шары, поджимающие гибкое колесо к жесткому, при этом шары перемещают 
вдоль образующей конуса генератора волн, в результате чего происходит 
взаимодействие участков жесткого и гибкого звеньев, но с разной длиной 
дорожек взаимодействия. Кроме того, изменяется соотношение диаметров 
дорожек качения шаров, и соответственно изменяется угловая скорость 
генератора волн при его ведущем конусе. В некоторых случаях ведущим 
звеном делают генератор волн, но при этом его конус фиксируется в осевом 
направлении и свободно вращается. 
У вариатора имеются: гибкое колесо; жесткое колесо; гибкое звено в виде 
клинового ремня; два жестких звена в виде раздвижных шкивов; звено, 
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расположенное на генераторе волн и перемещаемое в радиальном направлении; 
оно же поджимает гибкое колесо к жесткому. 
В процессе работы такого вариатора конусы шкивов раздвигаются тем 
больше, чем дальше от оси вращения перемещают звено, расположенное на 
генераторе волн, и соответственно изменяются длины дорожек взаимодействия 
остальных звеньев вариатора. 
II. Клиноременный вариатор — передаточный механизм, содержащий 
клиновой ремень, взаимодействующий со шкивами и обеспечивающий 
бесступенчатое регулирование передаточного отношения путем изменения 
радиусов огибания шкивов ремнем. Такой вариатор имеет шесть вариантов 
исполнения. 
III. Торовый вариатор представляет собой соосный фрикционный 
механизм, служащий для регулирования передаточного отношения и 
содержащий соосные звенья с торовыми рабочими поверхностями. С помощью 
торового вариатора получают диапазон регулирования передаточного 
отношения 0,4— 2,5 (при максимальном коэффициенте полезного действия 
от 0,92 до 0,96). 
IV. Планетарный фрикционный вариатор — соосный фрикционный 
механизм, служащий для регулирования передаточного отношения и 
содержащий звенья с перемещаемыми в процессе работы осями вращения. 
Планетарный фрикционный вариатор выполняют по любой известной схеме 
планетарных механизмов. 
В подобных механизмах задают форму звеньев (обычно сателлитов), 
которая позволяла бы менять соотношение радиусов взаимодействующих 
поверхностей. В различных механических системах используется три вида 
планетарно-фрикционных вариаторов, в том числе вариатор советского 
конструктора Е. И. Пирожкова, представляющий собой симметричное 
параллельное соединение двух механизмов типа ЗК, в которых все пары 
контактирующих звеньев выполнены фрикционными [4]. 
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1.6  Патентный обзор конструкций электрических приводов для 
запорной арматуры 
 
1.6.1 RU 2218504 «Электропривод к задвижкам трубопроводов» 
 
Изобретение относится к области трубопроводного транспорта и касается 
электропривода к задвижкам трубопроводов. Изобретение может быть 
использовано в электроприводах для управления запорной или регулирующей 
арматурой нефте- и газопроводов, тепловых и атомных станций, в 
водоканализационных сетях и трубопроводах химических предприятий. 
Известны электроприводы, в которых применяются планетарные 
передачи с наружным и внутренним зацеплением и электромеханической 
муфтой для переключения на ручное управление. Для обеспечения прохода 
выдвижного шпинделя трубопроводной арматуры приводной вал 
электропривода выполнен со сквозным полым отверстием и вынесен в сторону 
от планетарной передачи. Вращающий момент от планетарной передачи к 
приводному валу передается одним потоком мощности обычной рядовой 
зубчатой передачей. 
Недостатком таких электроприводов является невысокая нагрузочная 
способность, увеличенные габаритные размеры, необходимость применения 
муфты для переключения на ручное управление. 
Известны также электроприводы с червячно-планетарными передачами, в 
которых приводной вал не имеет сквозного полого отверстия, а его ось 
совпадает с осью планетарной передачи. 
Недостатком такой конструкции является то, что из-за отсутствия 
сквозного полого отверстия для прохода шпинделя арматуры в приводном валу, 
такие электроприводы могут применяться только для работы с поворотной 
арматурой. 
Наиболее близким техническим решением, выбранным за прототип, 
является электропривод, содержащий электродвигатель, редуктор с червячной 
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и планетарной передачами и механизм управления, в котором ось планетарной 
передачи совпадает с осью приводного вала, имеющего полое отверстие только 
до планетарной передачи. 
Недостатком конструкции таких приводов является ограниченная 
нагрузочная способность, обусловленная применением однопоточной схемы, 
увеличенные осевые размеры электропривода и небольшой ход выдвижного 
шпинделя, сложность сборки из-за использования двухвенцового сателлита. 
 
1 – Электродвигатель; 3 – механизм управления;   5,6,7,8 –  Зубчатые колеса; 9 
– червяк; 10 – тарельчатые пружины;  11 – червячное колесо; 22 – подшипники 
скольжения; 23 – червячное колесо; 24 – Зубчатое колесо с внутренними 
зубьями и наружным червячным венцом; 25 – червяк; 26 – штурвал. 
 
Рисунок 8 – Кинематическая схема электропривода при виде сверху 
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9 – червяк; 11 – червячное колесо;  13 – приводной вал; 15 – центральное 
зубчатое колесо; 16 –  зубчатая втулка;  17 – сателлиты; 20 – водило; 22 – 
червяк; 23 – червячное колесо; 24 – Зубчатое колесо с внутренними зубьями и 
наружным червячным венцом;  
 
Рисунок 9 – Кинематическая схема электропривода при виде сбоку 
 
В данном изобретении задачей является разработка конструкции 
электропривода, обеспечивающей передачу большого вращающего момента 
при небольших габаритах, работающей с трубопроводной арматурой как с 
поворотными кранами, так и с задвижками с выдвижными шпинделями, 
способной переключаться на ручное управление без использования муфты. 
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2– корпус редуктора; 9,22 – червяк; 11 – червячное колесо; 12,29– подшипник 
скольжения; 13 – приводной вал; 14 – ступица зубчатая; 15 – центральное 
зубчатое колесо; 16 –  зубчатая втулка; 17 – сателлиты; 18 – подшипники; 19 – 
пальцы; 20 – водило; 21,27 – подшипник качения; 23 – червячное колесо; 24 – 
зубчатое колесо с внутренними зубьями и наружным червячным венцом; 30 – 
упорное кольцо; 31 – крышка корпуса. 
 
Рисунок 10 – Общий вид электропривода в разрезе 
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4 – гайка; 28 – упорный подшипник. 
 
Рисунок 11 – Переходник с гайкой для выдвижного шпинделя. 
Поставленная задача решается тем, что в электроприводе к задвижкам 
трубопроводов, содержащем электродвигатель, редуктор с зубчатыми и 
червячными передачами, планетарной передачей и механизм управления, в 
рассмотренном изобретении планетарная передача расположена в 
кинематической цепи между червячными передачами основного и ручного 
приводов соосно со сквозным полым приводным валом, проходящим через 
червячное колесо основной червячной передачи, с возможностью его 
свободного относительного вращения.   
Центральное колесо с внешними зубьями, с возможностью его 
самоустановки по зубьям сателлитов, зацепляющихся с центральным колесом с 
внутренними зубьями и наружным червячным венцом, и водило, имеющее на 
одном конце червяк червячной передачи механизма управления, а с другой - 
внутренние кулачки разгонной муфты, соединяющей водило и приводной вал. 
 
1.6.2 RU 2154 «Электропривод» 
 
Изобретение предназначено для управления электроприводом запорной 
арматурой нефтепроводов. Электропривод содержит корпус, в котором 
расположены электродвигатель, редуктор, ручной дублер с неподвижной 
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полумуфтой сцепления и муфта ограничения крутящего момента в виде 
подпружиненной подвижной и неподвижной полумуфт. Электропривод 
снабжен преобразователем и соединенным с ним регистрирующим 
устройством. Причем преобразователь кинематически связан с муфтой 
ограничения крутящего момента, подпружиненная подвижная полумуфта 
которой выполнена двусторонней и установленной с возможностью 
попеременного взаимодействия с соответствующими неподвижными 
полумуфтами ручного дублера и муфты ограничения крутящего момента. 
Изобретение позволяет обеспечить возможность настройки величины 
крутящего момента независимо для обоих направлений вращения выходного 
вала электропривода путем определения направления вращения, что приводит к 
расширению функциональных возможностей.  
Известен электропривод трубопроводной арматуры с ручным дублером, 
электродвигатель которого посредством установленных в корпусе червячной 
передачи и размещенных по обе стороны червячного колеса двух муфт 
ограничения крутящего момента и узла автоматической блокировки, 
выполненного в виде нерасцепляемой и расцепляемой муфт свободного хода 
одинакового направления, соединен с приводным валом, выполненным в виде 
цилиндрической гильзы с центральной расточкой, внутри которой установлен 
шпиндель, а снаружи гильзы - втулки. Расцепляемая муфта свободного хода 
установлена с возможностью попеременного взаимодействия с ведущими и 
ведомыми звеньями муфт ограничения крутящего момента, а на гильзе 
приводного вала установлены с возможностью осевого перемещения 
управляющие гайки. 
Недостатком известного устройства являются его сложность из-за 
множественности элементов передач: наличие двух муфт ограничения 
крутящего момента, узла автоматической блокировки, выполненного в виде 
нерасцепляемой и расцепляемой муфт свободного хода и т.д. 
Наиболее близким техническим решением, выбранным в качестве 
прототипа является электропривод арматуры, содержащий электродвигатель, 
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редуктор с ручным дублером в виде штока и полумуфт сцепления и муфту 
ограничения крутящего момента в виде подпружиненной подвижной и 
неподвижной полумуфт, а также автоматический фиксатор положения муфты 
ограничения крутящего момента в виде подпружиненной подвижной втулки с 
хвостовиком, размещенной на подвижной полумуфте, и поворотного упора с 
двумя поверхностями контакта, закрепленного на оси на корпусе, причем одна 
поверхность контакта расположена под хвостовиком подвижной втулки с 
возможностью изменения точки контакта относительно оси, а другая 
поверхность под подвижной полумуфтой. 
Недостатком известного устройства являются ограниченные 
функциональные возможности, вследствие невозможности настройки величины 
крутящего момента независимо для обоих направлений вращения выходного 
вала электропривода, например, в случае управления клиновыми задвижками 
магистральных трубопроводов, где закрытие задвижки происходит по муфте 
ограничения крутящего момента, а открытие задвижки требует большей 
величины крутящего момента и сложность устройства. 
В данном изобретении задачей является разработка электропривода с 
расширенными функциональными возможностями за счет настройки величины 
крутящего момента независимо для обоих направлений вращения путем 
обеспечения возможности определения направления вращения выходного вала 
электропривода. 
Авторы разработали электропривод, который также как и прототип 
содержит корпус, в котором расположены электродвигатель, редуктор, ручной 
дублер с неподвижной полумуфтой сцепления и муфту ограничения крутящего 
момента в виде подпружиненной подвижной и неподвижной полумуфт. 
Разница между прототипом и предложенным в том, что он дополнительно 
снабжен преобразователем и соединенным с ним регистрирующим 
устройством, причем преобразователь кинематически связан с муфтой 
ограничения крутящего момента. Подпружиненная подвижная полумуфта, 
которой выполнена двусторонней, и установленной с возможностью 
33 
 
попеременного взаимодействия с соответствующими неподвижными 
полумуфтами ручного дублера и муфты ограничения крутящего момента. 
 
 
1 – корпус; 2 – электродвигатель; 3 –  первичный редуктор; 4 –вторичный 
редуктор; 5 – двухсторонняя полумуфта; 6 – выходной вал вторичного 
редуктора; 7 – неподвижная полумуфта; 8 – выходной вал; 9 – пружина; 10 – 
неподвижная полумуфта сцепления; 11 – поворотная платформа; 12 – шток; 13 
– рычаг; 14 – маховик; 15 – преобразователь; 16 – регистрирующие устройство; 
17 – куличный механизм; 18 – поводок; 19 – кронштейн. 
 
Рисунок 12 –  Кинематическая схема электропривода 
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17 – куличный механизм; 18 – поводок; 19 – кронштейн; 20,21 – рабочим 
поверхностям. 
 
Рисунок 13 –  Паз кронштейна и взаимное расположение поводка и 
кулисного механизма в разных положениях. 
 
Предложенная конструкция электропривода, включающая 
преобразователь и соединенное с ним регистрирующее устройство, выполнение 
подпружиненной подвижной полумуфты муфты ограничения крутящего 
момента двусторонней, а также оригинальное выполнение конструкции 
преобразователя позволяет расширить функциональные возможности 
предлагаемого электропривода и упростить конструкцию. 
 
1.6.3 RU 2457385 «Многофункциональный комплекс 
электроприводов на базе планетарного циклоидального редуктора - 
мкэ пцр» 
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Изобретение относится к областям машиностроения и может быть 
использовано в структуре любых отраслевых машин, но прежде всего - в 
запорной арматуре трубопроводных транспортных систем при транспортировке 
жидких и газообразных сред. 
Известно использование в редукторных электроприводах запорной 
арматуры силовых зубчатых трансмиссий червячного и червячно-
цилиндрического типа, например, электропривод арматуры трубопроводов, 
содержащий электродвигатель с зубчатым колесом на его валу, червячный 
редуктор с выходным валом, механизм выключения электродвигателя при 
конечных положениях запорного органа арматуры, механизм ограничения 
величины крутящего момента, включающий тарельчатые пружины, 
расположенные на валу подвижного вдоль оси червяка по обе стороны 
опорного подшипника, а также зубчатую передачу между двигателем и валом 
червяка, которая размещена в коробке передач, соединенной с корпусом 
редуктора, в корпусе коробки из легкого сплава установлен стальной стакан с 
буртом, в котором расположен упорный однорядный подшипник, подшипник 
закрыт стальной шайбой, которая поджата к стакану кольцевым фланцем, а на 
фланец установлена крышка, при этом кольца упорного подшипника 
установлены свободно с зазором и на валу червяка и в стакане, а также 
свободно с зазором по торцам между буртом стакана и стальной шайбой (Пат. 
2276751 RU, МПК F16K 31/02, опубл. 2001.07.20). 
Распространенность таких электроприводов обусловлена 
преимуществами червячных передач: большим передаточным числом в одной 
ступени; простотой конструкции при небольших мощностных потоках; 
односторонней проводимостью мощности и самоторможением. 
Недостатками известного решения с червячной передачей являются: 
низкий КПД; повышенный износ и нагрев; склонность к заеданию и 
повышенные требования к материалам зубчатых звеньев и смазке; строго 
фиксированное расположение осей вращения входного и выходного валов (90°) 
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и, как следствие, консольное крепление электродвигателя относительно оси 
передвижения шпинделя; большие осевые нагрузки на червяк; монопоточность 
при передаче мощности и ограниченная нагрузочная способность материала 
червячного колеса по прочности и выносливости, особенно при возрастании 
выходного крутящего момента. 
Известен электропривод, содержащий корпус, внешний привод и 
передачу с промежуточными телами качения, включающую входной вал, 
кулачок, установленный на входном валу и выполненный в виде трех 
одинаковых дисков, жестко соединенных основаниями так, что их центры 
симметрично расположены вокруг оси входного вала, центральное колесо с 
внутренними зубьями, сепаратор, в пазах которого размещены три ряда 
промежуточных тел качения, кинематически связанных с кулачком и 
центральным колесом, соединение входного вала передачи с промежуточными 
телами качения и внешнего привода выполнено жестким, при этом входной вал 
установлен на двух опорах качения, одной из которых служат промежуточные 
тела качения (Пат. 2258168 RU, МПК F6K 31/05 опубл. 2005.06.17). 
Недостатком известного решения является наличие сложных 
кинематических связей, следствием которых является низкая надежность и 
низкий ресурс работы, высокая чувствительность к точности изготовления. К 
числу других недостатков следует отнести: расположение геометрических осей 
вращения ротора электродвигателя, входного и выходного валов силовой 
трансмиссии (90°), что делает электропривод громоздким. 
Наиболее близким к представленному решению является электропривод 
запорной арматуры, содержащий реверсивный электродвигатель, выдвижной 
шпиндель, соединенный с шибером задвижки, расположенный между 
указанными электродвигателем и выдвижным шпинделем редуктор, состоящий 
из корпуса, приводного эксцентрикового вала, конической шестерни, 
конического колеса, конической муфты, ходовой гайки, выходного полого вала, 
обеспечивающего соосность с выдвижным шпинделем, таким образом, что 
коническая шестерня является двухвенцовой, причем коническое колесо  
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1 – корпус; 2 – электродвигатель; 3 – ротор; 4 – входной вал; 5 – редуктор; 
6 – водило; 7 – первый венец малого центрального колеса; 8 – второй венец 
малого центрального колеса; 9 – первый ряд сателлитов; 10 – второй ряд 
сателлитов; 11 – опорное большое центральное колесо; 12 – выходное большое 
центральное колесо; 13 – приводная гайка узла Бугеля; 14 – шпиндель; 15 – 
запорная арматура; 16 – ручной дублер; 17, 18 – коническая передача для связи 
ручного дублера с водилом; 19 – выходной пустотелый вал; 20 – кулачковая 
полумуфта; 21 – зубчатая шестерня на консольной части выходного вала; 22 – 
вход датчика регистрации положения шпинделя электропривода; 23 – адаптер 
привязки привода к фланцу задвижки; 24 – радиально-упорный подшипник 
скольжения. 
 
Рисунок 14 –  Конструкция универсального высокомоментного 
многооборотного электропривода запорной арматуры трубопроводного 
транспорта 
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соединено с корпусом и сопряжено с венцом двухвенцовой шестерни, а 
коническая муфта соединена с выходным полым валом, в нижней части 
которого закреплена ходовая гайка, и одновременно сопряжена с венцом 
двухвенцовой шестерни (Пат. 2419018 RU, МПК F16K 31/04, опубл. 
2003.01.03). 
 
1.7 Выводы 
 
Изучив устройство и принцип работы электрического привода для 
запорных устройств, и проанализировав несколько вариантов конструкций 
редукторов, можно выделить ряд недостатков и достоинств. Целесообразней 
всего использовать в основе электропривода планетарную передачу, с 
помощью которой можно обеспечить унификацию редукторов в нужном нам 
габарите и привода в целом. Планетарный редуктор имеет низкое передаточное 
число одной ступени, следовательно, для получения более высокого 
передаточного отношения необходимо увеличивать количество ступеней, а это 
ведет к увеличению габаритов механизма. Применение планетарного 
механизма даёт возможность варьировать скоростью перекрытия запорным 
устройством, что позволяет уменьшить время перекрытия запорного устройства 
в чрезвычайных ситуациях.  
 
2 ВЫБОР КОНСТРУКЦИИ ПРИ ПРОЕКТИРОВАНИЕ 
ЭЛЕКТРОПРИВОДА 
 
2.1 Выбор запорного устройства 
 
Для проектирования электрического привода необходимо выбрать 
конструкцию запорного устройства. Для этого была выбрана и начерчена 
модель задвижки в программе SolidWorks. Задвижка с обрезиненным клином 
чугунная фланцевая ABRA A40-10(16)-BS под установку редуктора или 
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электропривода Ду 040-600  Pу = 10 МПа и Pу = 16 МПа.   Задвижки клиновые с 
невыдвижным шпинделем предназначены для установки в качестве запорного 
устройства на трубопроводах по транспортировке разбавленных 
неорганических и органических кислот, оснований, полярных органических 
сред, окислительных сред, щелочей и кетонов, холодной и горячей воды, пара, 
по отношению к которым материалы, применяемые в задвижках, 
коррозионностойкие.  
 
 
Рисунок 15 – Запорное устройство Ду – 300 
Была выбрана задвижка Ду-300 (рис.15) с рабочим давлением Pу = 16 
МПа 
 
2.2  Выбор основных механизмов электропривода 
 
В основу проектируемого электропривода включены:  
– цилиндрический редукторный механизм; 
– планетарный редукторный механизм; 
– эксцентриковый механизм внутреннего зацепления; 
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– муфта Ольдгейма; 
– вал; 
– подшипниковые узлы; 
– конический редукторный механизм, предназначенный для ручного 
управления электроприводом. 
 
2.3 Определение габаритных размеров, передаточного числа и 
материала изготовления 
 
Проектированный электрический привод должен обладать следующими 
техническими характеристиками: 
1) Размеры обоймы вариатора и цилиндрического колеса не должны 
превышать 200 мм; 
2) Передаточное число конической пары 2,5 , цилиндрической 5, а 
планетарного механизма 4.  
3) Цилиндрическая пара, планетарная пара, водило, венец эксцентрика 
и центральная плашка изготавливается  из Стали 45, а колесо эксцентрика и 
муфта Ольдгейма из сверхвысокомолекулярного полиэтилена (далее СВМПЭ); 
 
2.4 Компоновка электропривода 
 
Была принята компоновка первой передачи – это цилиндрическое 
зубчатое зацепление. Вторая передача от цилиндрического зубчатого колеса на 
планетарный механизм. Третья передача через водило планетарного механизма 
к эксцентриковой паре. Четвертая передача через муфту Ольдгейма, состоящую 
из центральной и нижней плашки, на вал электропривода. Вал закреплен на 
подшипники. Цилиндрическое колесо и водило на втулки.  
Для ручного управления электроприводом была применена коническая 
передача с муфтой для включения штурвала в работу непосредственно при 
необходимости ( Рис. 17).  
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Рисунок 16 – Компоновочный эскизный вариант электропривода 
 
 
Рисунок 17 – Компоновочный эскизный вариант переходной муфты 
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2.5 Анализ эскизного варианта компоновки конструкции 
электропривода 
 
Во время эскизной проработки конструкции были выявлены ряд 
конструктивных особенностей системы привода и в частности необходимости 
решения проблемы ручного управления приводом в случае отсутствии 
электрического сигнала. Диаметр шестерни по конструктивным особенностям 
больше габаритного диаметра спроектированной переходной муфты. Монтаж 
шестерни через это отверстие не возможен, поэтому было принято решение 
оставь штурвал на прямом включение с основным валом (рис.18). 
 
Рисунок 18 – Вал ручного управления 
 
Во время анализа конструкции было выявлено, что втулки невозможно 
установить на валу из-за большого диаметра опорной части конической 
передачи. Для решения данной задачи был уменьшен диаметр опорной части 
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вала для конического колеса и дополнительно установлена промежуточная 
втулка  (рис.20).  
                   
  
Рисунок 19 – Вал с втулками до 
выявления ошибки 
Рисунок – 20 Вал с втулками 
модернезированный 
  
2.6 Выводы  
 
В результате конструктивного анализа привода электрического 
управления запорного устройства были приняты компоновочные решения 
обеспечивающие технологичность и ремонтоприпгодность устройства. Были 
приняты максимальные габаритные размеры зубчатых колес и определены 
передаточные числа для каждого вида зубчатого зацепления. Определены 
материалы для изготовления привода.  
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3 РАСЧЕТНАЯ ЧАСТЬ 
 
3.1 Расчет минимального времени перекрытия запорной арматуры  
 
Исходные данные: Наружный диаметр трубопровода по ГОСТ 
20295-85[8] Dн=323,9 мм; толщина стенки по  𝛿=9,5; модуль упругости 
нефти 𝐸 = 2 ∙ 109
Н
м2
;  модуль упругости материала трубы 𝐸ст = 2,6 ∙
1011
Н
м2
; плотность нефти  𝜌 = 827 
кг
м3
;  
Вычислим скорость распределения ударной волны: 
 
𝑐 = √
𝐸
𝜌(1+
(𝐷𝐻−2∙𝛿)∙𝐸
𝛿∙𝐸ст
)
,                                                                                          (1) 
 
где    с – скорость распространения ударной волны. 
 
с = √
2∙109
827∙(1+
(323,9−2∙9,5)∙2∙109
9,5∙2,6∙1011
)
= 1,4 ∙ 103
м
с
  
 
Вычислим фазу удара 
 
𝑇 =
2∙𝐿
𝑐
,                                                                                                              (2) 
 
где    L – длина трубопровода между запорными устройствами, м. 
𝑇 =
2∙30000
1,4∙103
= 43  с.      
Вычислив фазу удара, время за которое ударная волна дойдет до 
ближайшего запорного органа и вернётся обратно, мы можем определить 
время перекрытия запорного устройства. 
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При применении вариации скорости перекрытия движение 
запорного диска потеряет характер линейного распределения скорости. 
Возможность изменения закона закрытия позволяет выбирать 
длительность, амплитуду и форму, действующего на запорный орган 
арматуры импульса силы. 
На основе опытов известно, что для предотвращения 
гидравлического удара запорный диск должен быть закрыт на 2/3 
проходного отверстия запорного устройства. Наличие зазора гарантирует 
сброс волны импульса силы гидравлического удара. В дальнейшем 
запорный орган оперативно должен быть перекрыт в кратчайшее время.  
Поэтому время перекрытия примем равное 50 с., этого будет 
достаточно для того что бы запорный диск сел в седло. 
 
 
 
Рисунок 21 – График зависимости скорости движения запорного диска от 
времени 
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Рисунок 22 – График зависимости движения запорного диска от времени 
 
Анализ графика 22 показывает, что применяя вариацию скорости мы 
сокращаем время перекрытия, которое влечет за собой уменьшение потерь 
нефти при прорыве трубопровода практически в 4 раза.  
 
3.2 Расчет усилий для перемещения клина и максимального 
усилия вдоль шпинделя 
 
Произведем расчет для запорной арматуры (задвижки ДУ-300 с не 
выдвижным шпинделем) магистрали теплообменного аппарата для 
нефтепереработки [9]. Рабочее давление 1.6 МПа. Диаметр шпинделя Ø44 мм. 
По ГОСТу 9484-60 «Резьба трапецеидальная одноходовая» [10]: шаг резьбы 
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S=8 мм; средний диаметр dср=40 мм; угол подъема α=3º38’. Марка стали клина 
Сталь 25Л. 
 
 
 
Рисунок 23 – Система сил, действующая на клин задвижки 
 
Наибольшие усилия на шпинделе будут различными в начальный момент 
открывания Q0
’
 и в конечный момент закрывания Qσ: 
 
𝑄0
′ = 𝑄1
′ − 𝑄шп + 𝐹тр.с ;                                                                                    (3) 
 
𝑄𝜎 = 𝑄1 + 𝑄шп + 𝐹тр.с ,                                                                                    (4) 
 
где    𝑄1
′  - наибольшее усилие в начальный момент открывания;  
𝑄1 - наибольшее усилие в конечный момент закрывания;  
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𝑄шп - усилие, с которым рабочая среда «выдавливает» шпиндель из 
задвижки;  
𝐹тр.с - сила трения шпинделя в сальниковом уплотнении. 
Сила трения шпинделя в сальниковом уплотнении рассчитывается по 
формуле: 
 
𝐹тр.с = 𝜑 ∙ 𝑑шп ∙ 𝑆𝑐 ∙ 𝑃раб ,                                                                                 (5) 
 
где  𝜑 = 3,02 – коэффициент, зависящий от коэффициента трения и 
геометрических размеров сальника;  
𝑑шп - диаметр шпинделя;  
𝑆𝑐 – толщина сальникового уплотнения;  
𝑃раб - рабочее давление: 
 
𝑆𝑐 = (0,7 … 1,5) ∙ √𝑑шп ;                                                                                 (6) 
 
𝑆𝑐 = 1,2 ∙ √44 = 7,96 мм. 
 
Подставим значения в формулу (5) и получим силу трения шпинделя в 
сальниковом уплотнении: 
 
𝐹тр.с = 3,02 ∙ 44 ∙ 7,96 ∙ 1,6 = 834,62 Н. 
 
Усилие, с которым рабочая среда «выдавливает» шпиндель из запорного 
устройства: 
  
𝑄шп = 0,785 ∙ 𝑑шп
2 ∙ 𝑃раб ;                                                                                (7) 
 
𝑄шп = 0,785 ∙ 44
2 ∙ 1,6 = 2431,6 Н. 
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Наибольшее усилие в начальный момент открывания рассчитаем по 
формуле: 
 
𝑄1
′ = 0,52 ∙ 𝑄у − 0,17 ∙ 𝑄ср + 𝑄с ;                                                                   (8) 
 
где 𝑄у – удельное давление на уплотняющих кольцах седла задвижки, 
необходимого для обеспечения плотности: 
 
𝑄у = 𝜋 ∙ 𝐷к ∙ 𝑏 ∙ 𝑞у ;                                                                                          (9) 
 
здесь 𝐷к = 64 мм - средний диаметр уплотнительной поверхности колец;  
𝑏 = 10 мм - ширина уплотняющих колец;  
𝑞у - необходимое удельное давление на уплотняющих кольцах; 
𝑄ср – давление среды. 
 
𝑄ср = 0,785 ∙ 𝐷к
2 ∙ 𝑃раб ;                                                                                           (10) 
 
𝑄с – необходимое усилие затяжки сальника: 
 
𝑄с = 0,785 ∙ (𝐷с
2 − 𝑑шп
2 ) ∙ 𝑃сал;                                                                                (11) 
 
где    𝐷с = 64 мм - диаметр сальниковой камеры;  
𝑑шп = 44 мм - диаметр шпинделя;  
𝑃сал – усилие затяжки сальника. 
Усилие затяжки сальника вычислим по формуле: 
 
𝑃сал = 𝜑𝑐 ∙ 𝑃раб ;                                                                                             (12) 
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где   𝜑𝑐 = 2,55 - коэффициент, зависящий от рабочего давления и размеров 
сальниковой набивки;  
𝑃раб = 1,6 МПа - рабочее давление. 
 
Получим 𝑃сал = 2,55 ∙ 1,6 = 4,832 МПа. 
 
Вычислим необходимое усилие затяжки сальника: 
 
𝑄с = 0,785 ∙ (64
2 − 442) ∙ 4,832 = 8193,1 Н. 
 
Давление среды 𝑄ср = 0,785 ∙ 64
2 ∙ 1,6 = 5144,6 Н. 
 
Удельное давление на уплотняющих кольцах седла задвижки, 
необходимого для обеспечения плотности: 
 
𝑄у = 3,14 ∙ 64 ∙ 10 ∙ 12,9 = 25923,83 Н. 
 
Подставим данные в формулу (8) и получим наибольшее усилие в 
начальный момент открывания: 
 
𝑄1
′ = 0,52 ∙ 25923,83 − 0,17 ∙ 5144,6 + 8193,1 = 20798,9 Н. 
 
Наибольшее усилие в конечный момент закрывания вычислим по 
формуле: 
 
𝑄1 = 0,67 ∙ 𝑄у − 0,43 ∙ 𝑄ср − 𝑄с ;                                                                 (13) 
 
где  𝑄у – удельное давление на уплотняющих кольцах седла задвижки, 
необходимого для обеспечения плотности;  
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𝑄ср – давление среды; 
 𝑄с – необходимое усилие затяжки сальника. 
 
Получим 𝑄1 = 0,67 ∙ 25923,83 − 0,43 ∙ 5144,6 − 8193,1 = 6963,68 Н. 
 
Подставим найденные значения в формулы (3) и (4), получим 
наибольшие усилия на шпинделе в начальный момент открывания и в 
конечный момент закрывания 
 
𝑄0
′ = 20798,9 − 2431,6 + 8193,1 = 26560,3 Н ; 
 
𝑄𝜎 = 6963,68 + 2431,6 + 8193,1 = 17588,4 Н. 
 
3.3 Подбор электродвигателя. Расчет кинематический параметров 
 
Частоту вращения ходовой гайки рассчитаем по формуле: 
 
𝑛х.г =
60∙ℎшп
𝑆∙𝜏
 ,                                                                                                   (14) 
 
где    ℎшп = 300 мм - ход невращаемого шпинделя;  
𝑆 = 8 мм - шаг трапецеидальной резьбы;  
𝜏 = 50 с - время полного закрытия задвижки: 
𝑛х.г =
60∙300
8∙50
= 45
об
мин
. 
 
Мощность, необходимая для вращения ходовой гайки: 
 
𝑁 =
𝑀кр∙2∙𝜋∙𝑛х.г
60
=
𝑀кр∙𝜋∙𝑛х.г
30
 ,                                                                (15) 
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где     𝑀кр - крутящий момент на ходовой гайке; 
 𝑛х.г - частота вращения ходовой гайки. 
В конечный момент закрывания максимальный крутящий момент: 
 
𝑀 = 0,5 ∙ 𝑄𝜎 ∙ 𝑑ср ∙ 𝑡𝑔(𝛼 + 𝜌),                                                                      (16) 
 
где   𝑄𝜎 - наибольшее усилие на шпинделе в конечный момент закрывания;  
𝑑ср = 40 мм - средний диаметр шпинделя;  
𝛼 = 3°18′ - угол подъема винтовой линии трапецеидальной резьбы;  
𝜌 = 𝑎𝑟𝑐𝑡𝑔 𝑓р = 8,53° - угол трения скольжения. 
 
𝑀 = 0,5 ∙ 17588,4 ∙ 40 ∙ 10−3 ∙ 𝑡𝑔(3,63 + 8,53) = 83,377 Н ∙ м. 
 
Максимальный крутящий момент в момент открывания: 
 
𝑀′ = 0,5 ∙ 𝑄0
′ ∙ 𝑑ср ∙ 𝑡𝑔(𝜌
′ − 𝛼),                                                                    (17) 
 
где    𝑄0
′  - наибольшее усилие на шпинделе в начальный момент открывания;  
𝑑ср = 40 мм - средний диаметр шпинделя;  
𝛼 = 3°18′ - угол подъема винтовой линии трапецеидальной резьбы;  
𝜌′ = 𝑎𝑟𝑐𝑡𝑔 𝑓р
′ = 14,04° - угол трения покоя. 
 
 
𝑀 = 0,5 ∙ 26560,3 ∙ 40 ∙ 10−3 ∙ 𝑡𝑔(14,04 − 4,23) = 107,349 Н ∙ м. 
 
Для вычисления мощности, необходимой для вращения ходовой гайки 
принимаем максимальный крутящий момент в момент открывания задвижки: 
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𝑁 =
107,349 ∙ 3,14 ∙ 45
30
= 505 Вт 
 
3.4 Расчёт конической зубчатой передачи   
 
Исходные данные. 
Необходимо рассчитать реверсивную прямозубую коническую зубчатую  
передачу с межосевым углом 90о. Вращающий  момент на валу колеса М2 = 
170 ∙103 Н/мм. Частота вращений шестерни n1 = 45 об/мин. Требуемое 
передаточное отношение передачи i=2,5. Срок службы Т = 103 часов. Шестерня 
расположена относительно опор консольно, а колеса несимметрично. Угол 
зацепления α = 20°. 
 
3.4.1 Выбор материала  зубчатых колес 
 
Выбираем в качестве материала для изготовления зубчатых колес сталь 
со средними механическими характеристиками и относительно небольшой 
стоимостью – сталь 45 ГОСТ 1050-88 [11].  
Для шестерни – сталь 45, термообработка – улучшение НВ 220;  
Для колеса – сталь 45, термообработка – нормализация НВ 190. 
[σ]но1=600Н/мм
2, [σ]но2=500Н/мм
2, [σ] FO 1=180Н/мм
2, [σ] FO 2=140Н/мм
2
 . 
 
3.4.2 Расчёт допускаемых напряжений с учетом фактических 
условий нагружения 
 
Фактическое число циклов нагружений зубьев шестерни и колеса: 
 
NHE = NFE = 60 ∙ n ∙ T;                                                                                 (18) 
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где    n – частота вращения зубчатого колеса, об/мин; 
Т – время работы передачи за срок  службы механизма, в часах. 
Для шестерни – NHE1 = NFE1 = 60 ∙ 45 ∙ 1000 = 4,5 ∙ 10
6; 
 
для колеса – NHE2 = NFE2 = 60 ∙ 45 ∙
1000
2,5
= 1,8 ∙ 106. 
 
Базовые числа циклов нагружений: 
 
𝑁𝐻𝑂 = 30НВ
2,4,                                                                                             (19) 
 
для шестерни – 𝑁𝐻𝑂1 = 30 ∙ 220
2,4 = 1,2 ∙ 107; 
 
для колеса – 𝑁𝐻𝑂2 = 30 ∙ 190
2,4 = 0,88 ∙ 107; 
 
𝑁𝐹𝑂1 = 𝑁𝐹𝑂2 = 4 ∙ 10
6. 
 
Допускаемые контактные напряжения: 
 
[𝜎]𝐻𝐸 = [𝜎]𝐻𝑂 ∙ √
𝑁𝐻𝑂
𝑁𝐻𝐸
6
,                                                                                   (20) 
 
где  [σ]HE  - допускаемое контактное  напряжение с учетом фактических 
условий нагружений. 
 
Для шестерни – [𝜎]𝐻𝐸1 = 600 ∙
𝐻
мм2
∙ √
1,2∙107
4,5∙106
6
= 706,6 ∙
𝐻
мм2
; 
 
для колеса– [𝜎]𝐻𝐸2 = 500 ∙
𝐻
мм2
∙ √
0,88∙107
1,8∙106
6
= 651,4 ∙
𝐻
мм2
. 
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Допускаемые напряжения изгиба: 
 
[𝜎]𝐹𝐸1 = [𝜎]𝐹𝑂1 ∙ √
𝑁𝐹𝑂1
𝑁𝐹𝐸1
6
,                                                                               (21) 
 
для шестерни – [𝜎]𝐹𝐸1 = 180 ∙
𝐻
мм2
∙ √
4∙107
4,5∙106
6
= 176,5 ∙
𝐻
мм2
; 
 
для колеса – [𝜎]𝐹𝐸2 = 140 ∙
𝐻
мм2
∙ √
4∙107
1,8∙106
6
= 159,9 ∙
𝐻
мм2
. 
 
3.4.3 Определение чисел зубьев и передаточного числа 
 
Принимаем Z1=20. Тогда число зубьев колеса: 
 
𝑍2 = 𝑍1 ∙ 𝑖,                                                                                                      (22) 
 
где    i - передаточное число зубчатой передачи; 
  
𝑍2 = 20 ∙ 2,5 = 50. 
 
3.4.4 Определение внешнего делительного диаметра колеса  
 
Из условия контактной прочности рабочих поверхностей зубьев:  
 
𝑑𝑒2 = √(
2,94
[𝜎]𝐻𝐸
)
2
∙
𝑀2∙𝐾𝐻∙𝑖∙𝐸1∙𝐸2
0,85∙𝜓𝐵𝑅𝑒∙(1−0,5∙𝜓𝐵𝑅𝑒)2∙(𝐸1+𝐸2)
3
,                                            (23) 
 
где     M2 - вращающий момент на колесе , H/мм;   
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 [σ]HE - наименьшее допускаемое контактное  напряжение с учетом 
фактических условий нагружений; 
 
ΨBRе - коэффициент ширины зубчатого венца; 
KH - коэффициент нагрузки, учитывающий дополнительные вредные                    
нагрузки, сопутствующие работе передачи. 
E1, E2 - модули упругости первого рода соответственно материала 
шtстерни     и   колеса. 
 
Для колеса – 𝑑𝑒2 = √(
2,94
651,4
)
2
∙
170000∙1,2∙2,5∙2,1∙105∙2,1∙105
0,85∙0,285∙(1−0,5∙0,285)2∙(2,1∙105+2,1∙105)
3
= 156 . 
 
В качестве расчетного допускаемого контактного напряжения принимаем 
наименьшее, т.е. [σ]НЕ=[σ]НЕ2=651,4 Н/мм
2
. 
Коэффициент нагрузки предварительно принимаем КН=1,2; 
Модуль упругости первого рода для сталей Е=Е1=Е2=2,1×10
5Н/мм2. 
Коэффициент ширины зубчатого венца принимаем ψВRе=0,285. 
Принимаем в соответствии с  ГОСТ 12289-76 [12] de2=160мм. 
 
3.4.5 Расчёт геометрических параметров зубчатой передачи 
 
Внешний окружной модуль: 
 
𝑚𝑒 =
𝑑𝑒2
𝑍2
,                                                                                                        (24) 
 
𝑚𝑒 =
160
50
= 3,2 мм. 
 
Углы делительных конусов: 
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для колеса – 𝑏2 = 𝑎𝑟𝑐𝑡𝑔(𝑖),                                                                         (25) 
 
𝑏2 = 𝑎𝑟𝑐𝑡𝑔(2,5) = 68
°19′, 
 
для шестерни – 𝑏1 = 90
° − 𝑏2,                                                                     (26) 
 
𝑏1 = 90
° − 68,1986 = 21°81′. 
 
Внешний делительный диаметр шестерни: 
 
𝑑𝑒1 = 𝑚𝑒 ∙ 𝑍1;                                                                                                (27) 
 
𝑑𝑒1 = 3,2 ∙ 20 = 64мм. 
 
Диаметры основных окружностей: 
 
 𝑑𝑏 = 𝑑𝑒 ∙ cos(𝛼),                                                                                           (28) 
 
для шестерни – 𝑑𝑏1 = 64 ∙ cos(20°) = 60,14 мм, 
 
для колеса  – 𝑑𝑏2 = 160 ∙ cos(20°) = 150,35 мм. 
 
Внешнее конусное расстояние: 
 
𝑅𝑒 = 0,5 ∙
𝑑𝑒2
sin (𝑏2)
;                                                                                            (29) 
 
𝑅𝑒 = 0,5 ∙
180
sin(68°19′)
= 86,163мм.  
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Ширина зубчатого венца: 
 
в = 𝜓𝐵𝑅𝑒 ∙ 𝑅𝑒;                                                                                                (30) 
 
в = 0,285 ∙ 86,163 = 24,556.   
 
Принимаем в=24мм.  
Среднее конусное расстояние: 
 
𝑅 = 𝑅𝑒 − 0,5 ∙ в,                                                                                            (31) 
 
𝑅 = 86,163 − 0,5 ∙ 24 = 74,163мм.  
 
Средний окружной модуль: 
 
𝑚с = 𝑚𝑒 ∙
𝑅
𝑅𝑒
,                                                                                                  (32) 
 
𝑚с = 3,2 ∙
74,163
86,163
= 2,754мм. 
 
Средние делительные диаметры шестерни и колеса: 
 
𝑑 = 𝑚𝑐 ∙ 𝑍,                                                                                                     (33) 
 
для шестерни – 𝑑1 = 2,754 ∙ 20 = 55,087, 
 
для колеса  – 𝑑2 = 2,754 ∙ 50 = 137,717. 
 
Внешняя высота зуба: 
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ℎ𝑒 = 2,2 ∙ 𝑚𝑒,                                                                                                 (34) 
 
ℎ𝑒 = 2,2 ∙ 3,2 = 7,04мм. 
 
Внешняя высота головки зуба: 
 
ℎ𝑎𝑒 = 𝑚𝑒 = 3,2мм. 
 
Внешняя высота ножки зуба: 
 
ℎ𝑓𝑒 = 1,2 ∙ 𝑚𝑒,                                                                                                (35) 
 
ℎ𝑓𝑒 = 1,2 ∙ 3,2 = 3,84мм. 
 
Угол ножки зуба: 
 
Ѳ𝑓 = 𝑎𝑟𝑐𝑡𝑔(
ℎ𝑓𝑒
𝑅𝑒
),                                                                                            (36) 
 
Ѳ𝑓 = 𝑎𝑟𝑐𝑡𝑔 (
3,84
86,163
) = 2°58′. 
 
Угол головки зуба: 
 
Ѳ𝑎 = Ѳ𝑓 = 2°58′. 
 
Внешние диаметры вершин зубьев шестерни и колеса: 
 
𝑑𝑎𝑒 = 𝑑𝑒 + 2 ∙ ℎ𝑎𝑒 ∙ cos (𝑏);                                                                      (37) 
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для шестерни – 𝑑𝑎𝑒1 = 64 + 2 ∙ 3,2 ∙ cos( 21
°81′) = 69,942мм , 
 
для колеса – 𝑑𝑎𝑒2 = 160 + 2 ∙ 3,2 ∙ cos( 68
°19′) = 162,377мм . 
 
3.4.6 Проверочный расчет контактных напряжений на рабочих 
поверхностях зубьев 
 
𝜎Н = 2,27 ∙ √
𝑀2∙𝐾𝐻𝛽∙𝐾𝐻ʋ∙√𝑖2+1∙𝐸1∙𝐸2
𝑑2
2∙в∙(𝐸1+𝐸2)
,                                                                (38) 
 
𝜎Н = 2,27 ∙ √
170000∙1,15∙1,1∙√2,12+1∙2,1∙105∙2,1∙105
137,7172∙24∙(2,1∙105+2,1∙105)
= 627,558. 
 
Коэффициент ширины шестерни по среднему диаметру: 
 
𝜓в𝑑 =
в
𝑑1
,                                                                                                        (39) 
 
𝜓в𝑑 =
24
55,087
= 0,436. 
 
Средняя окружная скорость: 
 
ʋ =
𝜋∙𝑑1∙𝑛1
60000
 ,                                                                                                     (40) 
 
ʋ =
3,14∙55,087∙71
60000
= 0,261
𝑚
𝑐
. 
 
 Для этой скорости назначаем 9-ю степень точности.   
При Ψвd=0,436, консольном расположении шестерни и твердости 
поверхности зубьев НВ < 350 коэффициент КНβ=1,15. 
Коэффициент КНΝ=1,1. 
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3.4.7 Синтез эвольвентного зацепления конической передачи 
 
Для синтеза эвольвентных профилей необходимо провести линию центров 
|O1O2|. Из точки O1 шестерни и O2 колеса проводим окружности начальной, 
делительной, основной, окружности впадин и вершин с соответствующими 
радиусами. 
Через полюс зацепления Р, лежащий в точке соприкосновения начальных 
поверхностей, проведем прямую, перпендикулярную линии центров. От этой 
линии отложим прямую под углом, равным углу зацепления αw (производящая 
прямая). Отрезок этой прямой между точками соприкосновения с основными 
окружностями шестерни и колеса соответственно А и В, называется линией 
зацепления. Далее разбиваем отрезок PA на пять равных частей. Находим 
пересечения окружностей, проведенных через точки, разбивающие отрезок линии 
зацепления на части, с центром в точке А, с основной окружностью. Далее, к 
полученным точкам пересечения проводим касательные к основной окружности. 
На получившихся прямых откладываем отрезки, равные по длине пяти, четырем, 
трем, двум и одной части отрезка РА от первой точки, точки А и до пятой 
соответственно. Соединяем концы получившихся отрезков, и получаем часть зуба.  
Далее совершаем аналогичные, отложив несколько отрезков, равных пятой 
части РА, по другую сторону от точи А. Строем эвольвенту до пересечения с 
окружностью вершин. 
Таким образом, мы получили половину профиля зуба. Далее начертим 
вторую половину зуба симметрично первой, с осью симметрии, отстоящий от 
пересечения профиля зуба с делительной окружностью на величину, равную 
половине толщины зуба. 
Далее строим зубья по трафарету полученного зуба симметрично осей 
отстоящих от оси симметрии первого зуба на величину кратную угловому шагу. 
Определим границу зацепления для одного зуба. На пересечении окружности 
вершин колеса с линией зацепления поставим точку А1, а на пересечении 
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окружности вершин шестерни с той же линией поставим точку В1. А1 В1 – линия 
активного зацепления.  
Построение зубьев колеса выполняем аналогично. 
 
Рисунок 24 – Зубчатое зацепление конического колеса 
 
3.5 Расчет цилиндрической зубчатой передачи 
 
Необходимо рассчитать прямозубую цилиндрическую зубчатую  
передачу с межосевым расстоянием 𝛼𝑤 = 100 мм. Требуемое передаточное 
отношение передачи i=5.иУгол зацепления 𝛼 = 20°. С зубчатым зацеплением 
z1=16 и с коэффициентом смещения 𝑥𝛴 = 0,4 . 
 
3.5.1 Расчет геометрических параметров цилиндрической зубчатой 
передачи 
 
Определяем  число зубьев колеса: 
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  𝑧2 = 𝑧1 ∙ 𝑖 = 80,                                                                                            (41) 
 
Определяется нормальный модуль передачи: 
 
𝑚 =
2∙𝛼𝑤
𝑧1+𝑧2
,                                                                                                       (42) 
 
𝑚 =
2∙100
16+80
=2,083. 
 
Определим инвалюту угла  зацепления. Инволюта угла зацепления: 
 
𝑖𝑛𝑣(𝛼𝑤) =
2∙𝑥𝛴∙𝑡𝑔(𝛼)
𝑧𝛴
+ 𝑖𝑛𝑣(𝛼);                                                                     (43) 
 
где    𝑧𝛴 = 𝑧1 + 𝑧2=96, 
 
𝑖𝑛𝑣(𝛼𝑤) =
2∙0,4∙𝑡𝑔(20°)
96
+ 0,014904 = 0,018, 
 
 
По таблице значений инвалют найдем угол зацепления: 𝛼𝑤 = 21°25′. 
Минимальная величина коэффициента смещения для шестерни: 
 
𝑥𝑙𝑚𝑖𝑛 =
17−𝑧1
17
= 0,059,                                                                                  (44) 
 
Действительная величина коэффициента смещения для шестерни: 
 
𝑥1 = 𝑥𝑙𝑚𝑖𝑛 + 0,1 = 0,159,                                                                             (45) 
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Величина коэффициента смещения для колеса определяется по 
блокирующему контуру: 
 
𝑥2 = 𝑥𝛴 − 𝑥1,                                                                                                  (46) 
 
 𝑥2 = 0,4 + 0,159 = 0,559. 
 
Диаметры делительных окружностей: 
 
𝑑 = 𝑚 ∙ 𝑧,                                                                                                        (47) 
 
Для шестерни – 𝑑1 = 2,083 ∙ 16 = 33,328 мм , 
 
для колеса – 𝑑1 = 2,083 ∙ 80 = 166,64мм. 
 
Диаметр начальных окружностей: 
 
𝑑𝑤 = 𝑑1 ∙
cos (𝛼)
cos(𝛼𝑤)
,                                                                                            (48) 
 
для шестерни – 𝑑𝑤1 = 33,328 ∙
cos(20°)
cos(21°25)
= 33,603 мм,
 
 
для колеса – 𝑑𝑤2 = 166,64 ∙
cos(20°)
cos(21°25)
= 168,016 мм.
 
 
Уточненное межосевое расстояние: 
 
𝛼𝑤 =
𝑑𝑤1+𝑑𝑤2
2
,                                                                                                 (49) 
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𝛼𝑤 =
33,603+168,016
2
= 100,80 мм. 
 
Шаг по делительной окружности: 
  
𝑝 = 𝜋 ∙ 𝑚,                                                                                                       (50) 
 
𝑝 = 3,14 ∙ 2,083 = 6,544. 
 
Шаг по основной окружности: 
 
𝑝𝑏 = 𝜋 ∙ 𝑚 ∙ cos (𝛼),                                                                                       (51) 
  
𝑝𝑏 = 3,14 ∙ 2,083 ∙ cos(20°) = 6,149. 
 
Диаметры основных окружностей: 
 
𝑑𝑏 = 𝑑 ∙ cos (𝛼),                                                                                             (52) 
 
для шестерни – 𝑑𝑏 = 33,328 ∙ cos(𝛼) = 31,318 мм , 
 
для колеса – 𝑑𝑏 = 166,64 ∙ cos(𝛼) = 156,59 мм . 
 
Диаметры окружностей впадин зубьев: 
 
𝑑𝑓 = 𝑑 + 2 ∙ 𝑚(𝑥 − ℎ𝑓
∗),                                                                                (53) 
 
где    ℎ𝑓
∗ = 1,25. 
 
для шестерни – 𝑑𝑓1 = 33,328 + 2 ∙ 2,083 ∙ (0,159 − 1,25) = 28,782 мм, 
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для колеса – 𝑑𝑓2 = 166,64 + 2 ∙ 2,083 ∙ (0,559 − 1,25) = 162,437 мм. 
 
Диаметры окружностей вершин зубьев: 
 
𝑑𝑎 = 𝑑 + 2 ∙ 𝑚 ∙ (ℎ𝑎
∗ + 𝑥 − ∆𝑦),                                                                   (54) 
 
для шестерни – 𝑑𝑎1 = 33,328 + 2 ∙ 2,083 ∙ (1 + 0,159 − 0,0037) = 38,14; 
 
для колеса – 𝑑𝑎2 = 166,64 + 2 ∙ 2,083 ∙ (1 + 0,559 − 0,0037) = 171,79. 
 
где 1*a h . 
 
Коэффициент уравнительного смещения: 
  
∆𝑦 = 𝑥𝛴 − 𝑦,                                                                                                  (55) 
 
∆𝑦 = 0,4 − 0,396. 
 
Коэффициент воспринимаемого смещения: 
 
𝑦 =
𝛼𝑤−𝛼
𝑚
,                                                                                                        (56) 
 
𝑦 =
21°25−20°
2,083
= 0,396. 
 
Делительное межосевое расстояние: 
 
𝑎 =
𝑑1+𝑑2
2
,                                                                                                       (57) 
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𝑎 =
33,328+166,64
2
= 99,984. 
 
Толщина зуба по делительной окружности: 
 
𝑠 = 2 ∙ 𝑚 ∙ (
𝜋
4
+ 𝑥 ∙ 𝑡𝑔(𝛼)),                                                                           (58) 
 
для шестерни – 𝑠1 = 2 ∙ 2,083 ∙ (
𝜋
4
+ 0,159 ∙ 𝑡𝑔(20°)) = 3,513,
 
 
для колеса – 𝑠2 = 2 ∙ 2,083 ∙ (
𝜋
4
+ 0,559 ∙ 𝑡𝑔(20°)) = 3,638.
 
 
Толщина впадины по делительной окружности: 
 
𝑒 = 𝑝 − 𝑠,                                                                                                       (59) 
 
для шестерни – 𝑒1 = 6,544 − 3,513, 
 
для колеса – 𝑒2 = 6,544 − 3,638. 
 
Высота зубьев: 
 
ℎ =
𝑑𝑎−𝑑𝑓
2
,                                                                                                       (60) 
 
ℎ =
38,14−28,782
2
= 4,679. 
 
Углы профиля на окружности вершин: 
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𝛼𝑎 = 𝑎𝑟𝑐𝑐𝑜𝑠 (
𝑑𝑏
𝑑𝑎
),                                                                                          (61) 
 
для шестерни – 𝛼𝑎1 = 𝑎𝑟𝑐𝑐𝑜𝑠 (
31,318
38,14
) = 34,801°,
 
 
для колеса – 𝛼𝑎2 = 𝑎𝑟𝑐𝑐𝑜𝑠 (
156,59 
171,79
) = 24,287°. 
 
Толщина зубьев по окружности вершин: 
 
𝑠𝑎 = 𝑚 ∙
cos(𝛼)
cos(𝛼𝑎)
∙ (
𝜋
2
+ 2 ∙ 𝑥 ∙ 𝑡𝑔(𝛼) − 𝑧 ∙ (𝑖𝑛𝑣(𝛼𝑎) − 𝑖𝑛𝑣(𝛼))),                 (62) 
 
для шестерни – 𝑠𝑎1 = 2,083 ∙
cos(20°)
cos(34,801°)
∙ (
𝜋
2
+ 2 ∙ 0,159 ∙ 𝑡𝑔(20°) − 16 ∙
 (𝑖𝑛𝑣(34,80°) − 𝑖𝑛𝑣(20°))) = 1,245 , 
 
для колеса – 𝑠𝑎1 = 2,083 ∙
cos(20°)
cos(24,287°)
∙ (
𝜋
2
+ 2 ∙ 0,559 ∙ 𝑡𝑔(20°) − 80 ∙
(𝑖𝑛𝑣(24,28°) − 𝑖𝑛𝑣(20°))) = 1,611 . 
 
Коэффициент торцового перекрытия: 
 
𝜀𝛼 =
𝑧1
2∙𝜋
[𝑡𝑔(𝛼𝑎1) − 𝑡𝑔(𝛼𝑤)] +
𝑧2
2∙𝜋
[𝑡𝑔(𝛼𝑎2) − 𝑡𝑔(𝛼𝑤)],                             (63) 
 
𝜀𝛼 =
16
2∙𝜋
[𝑡𝑔(34,80°) − 𝑡𝑔(21°25)] +
80
2∙𝜋
[𝑡𝑔(24,28°) − 𝑡𝑔(21°25)] =
1,573. 
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3.5.2 Синтез эвольвентного зацепления цилиндрической передачи 
 
Метод построения синтеза эвольвентного зацепления описан в пункте 
3.4.7  
 
3.5.3 Построение зубьев колеса и шестерни выполняем аналогично 
 
 
Рисунок 25 – Зубчатое зацепление конического колеса 
 
3.6 Расчет планетарного зубчатого зацепления 
 
Необходимо рассчитать прямозубую планетарную зубчатую  передачу с 
внешним диаметром венца 200 мм. Требуемое передаточное отношение 
передачи i=4. Угол зацепления α=20°. С зубчатым зацеплением z1=30 и без 
коэффициента смещения.  
Расчеты и построение эвольвентного зацепления зубьев шестерни, 
сателлитов и венца проводим по примеру из пункта 3.4.6  
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Рисунок 26 – Зубчатое зацепление шестерни и сателлита 
 
3.7 Выводы  
 
В этом разделе были выполнены расчеты минимального времени 
перекрытия запорной арматуры, усилие для перемещения клина и 
максимального усилия вдоль шпинделя, цилиндрической, конической и 
планетарной пары в программе Mathcad и построены эвольвенты зацепления 
зубчатых пар. Проведенные расчеты позволят сконструировать электропривод 
в готовую модель. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
71 
 
4 РАЗРАБОТКА КОНСТРУКЦИИ СИСТЕМЫ УПРАВЛЕНИЯ 
 
4.1 Коническая пара 
 
По расчетам, приведённым в таблице 1, была проработана и начерчена 
коническая пара (рис.27): 
– для шестерни примем шариковый подшипник 9х24х7 1000910-
2RS/6910-2RS/61910-2RS внутреннее стопорное кольцо по ГОСТ 13943-86 [13] 
с условным диаметром отверстия 24 мм. 
– колесо соединяется с валом с помощью шлицевого соединения по ГОСТ 
1139-80[14] 6х23х26 
– для ручного управления примем штурвал с диаметром 180 мм.  
 
 
1– колесо; 2– шестерня; 3 – подшипник; 4 – внутреннее стопорное кольцо. 
 
Рисунок 27 – Коническое зацепление 
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Таблица 1 – Геометрические расчеты цилиндрического зацепления  
 
Z, 
(шт) 
i 
me, 
(мм) 
d, 
(мм) 
de, 
(мм) 
Re, 
(мм) 
b, (°) 
в, 
(мм) 
db, 
(мм) 
daе, 
(мм) 
Солнечная 
шестерня 
20 
2,5 3,2 
55,09 64 
86,163 
68º19’ 
24 
60,14 69,95 
Сателлиты 50 55,09 160 21º81’ 150,3 162,38 
 
4.2 Цилиндрическая пара 
 
В связи с проведенными расчётами была проработана и начерчена 
цилиндрическая пара (рис.28):  
– для шестерни примем шариковый подшипник 8х22х7 1000608-
2RS/6608-2RS/61608-2RS, внутреннее стопорное кольцо по ГОСТ 13943-86[13] 
с условным диаметром отверстия 22 мм.   
– для колеса примем втулку изготовленную из СВМПЭ с внутреннем 
диаметром 25мм шириной 4 мм и высотой 10 мм, внутреннее стопорное кольцо 
по ГОСТ13943-86 [13] с диаметром отверстия 30 мм.   
Зубчатое зацепление построено по расчетам, результаты которых 
приводятся в таблице 2. 
 
Таблица 2 – Геометрические расчеты цилиндрического зацепления  
 Z, (шт) m d, (мм) dw, (мм) aw,(мм) db, (мм) df, (мм) da, (мм) S, (мм) 
Шестерня 16 
2 
33,328 33,603 
100,8 
31,318 28,782 38,14 3,513 
Колесо 
80 166,64 168,016 156,59 
162,43
7 
171,79 3,638 
 
Зубчатое колесо спроектировано  так, что его нижнее колесо составляет 
солнечную шестерню планетарного механизма. 
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1 – цилиндрическое колесо; 2 – шестерня; 3 – втулка из СВМПЭ; 4,6 – 
стопорное кольцо; 5 – подшипник. 
 
Рисунок 28 – Цилиндрическое зацепление 
 
4.3 Планетарная пара 
 
Для построения планетарного механизма была выбрана конструкция, 
состоящая из солнечной шестерни, трех сателлитов, водила и венца.  
– для сателлита примем шариковый подшипник 12х24х7 1000608-
2RS/608-2RS/610608-2RS, внутреннее стопорное кольцо по ГОСТ13943-86 [13] 
с условным диаметром отверстия 20 мм. Внутренняя обойма подшипника 
устанавливается на палец водила и прижимается круглой шлицевой гайкой по 
ГОСТ 11871-88 [15] с номинальным диаметром резьбы 6 мм и шайбой 
стопорной многолапчатой по ГОСТ 11872-89 [16] с номинальным диаметром 6 
мм. 
– водило спроектировано с эксцентриситетом нижней части равной 2,38 
мм, на валу водило крепиться с помощью втулки изготовленной из СВМПЭ с 
внутреннем диаметром 25мм шириной 4 мм и высотой 24 мм, внутреннее 
стопорное кольцо по ГОСТ 13943-86 [13] с диаметром отверстия 30 мм.   
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Зубчатое зацепление построено по расчетам, результаты которых 
приводятся в таблице 3 
Таблиц 3 – Геометрические расчеты для планетарного зацепления  
 
Z, 
(шт) 
i 
m, 
(мм) 
d, 
(мм) 
dr, 
(мм) 
aw1, 
(мм) 
aw2, 
(мм) 
df, 
(мм) 
db, 
(мм) 
da, 
(мм) 
Солнечная 
шестерня 
30 
4 1,75 
52,5 52,5 
26,25 
 48,125 49,34 56 
Сателлиты 30 52,5 52,5 
52,5 
48,125 49,34 56 
Венец 90 157,5 157,5  161,87 148 161 
 
 
 
1 – цилиндрическое колесо; 2 – втулка из СВМПЭ; 3,11,13 – внутреннее 
стопорное кольцо; 4 – промежуточная втулка; 5 – сателлит; 6 – венец; 7 –
 водило; 8 – палец; 9 – круглая шлицевая гайка; 10 – подшипник; 12 – втулка из 
СВМПЭ. 
 
Рисунок 29 – Планетарный механизм с цилиндрическим колесом 
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Втулки упираются на промежуточную втулку изготовленную из СВМПЭ 
с внутреннем диаметром 25мм шириной 1 мм и высотой 19 мм. 
 
4.4 Эксцентриковый механизм и муфта Ольдгейма 
 
Эксцентриковый механизм состоит из колеса и венца: 
– для колеса примем количества зубьев равное 25, материал изготовление 
выберем СВМПЭ. На колесе вытачиваются прямоугольные впадины для зубьев  
центральной плашки.  
– для венца примем количество зубьев равное 24,материал изготовления 
выберем СВМПЭ. 
 
1 – Колесо; 2 – венец; 3 – центральная плашка; 4 – нижняя плашка. 
 
Рисунок 30 – Эксцентриковый механизм внутреннего зацепления и муфта 
Ольдгейма 
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Плашки спроектированы таким образом, что его верхние зубья 
расположены относительно нижних перпендикулярно.  
 
4.5 Выводы 
 
По расчетам был полностью спроектирован и построен электрический 
привод с вариацией скорости перекрытия, которая позволит увеличить скорость 
перекрытия запорного органа и связать программу ускоренного перекрытия с 
ударной волной для сброса волны импульса силы гидравлического удара.  
 
Рисунок 31 – Электрический привод с вариацией скорости перекрытия и 
запорное устройство Ду-300 
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Рисунок 32 – Разработанный электропривод в разрезе  
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5 РАЗРАБОТКА ТЕХНОЛОГИЧЕСКОГО ПРОЦЕССА 
 
Технологический процесс — это часть производственного процесса, 
содержащая целенаправленные действия по изменению или определению 
состояния предмета труда.  
От правильности и полноты разработки маршрутного технологического 
процесса во многом зависит организация производства. 
Разработка технологического процесса должна быть основана на 
использовании научно-технических достижений во всех отраслях 
промышленности и направлена на повышение технологического уровня 
производства, качества продукции и производительности труда. 
Для мелкосерийного производства технологический процесс следует 
разрабатывать по принципу группового метода обработки  деталей, дающего 
возможность эффективно применять на универсальном оборудовании 
специализированную  высокопроизводительную технологическую оснастку и 
повышать производительность труда. В  мелкосерийном производстве нашли 
широкое применение станки с числовым программным управлением (ЧПУ). 
Станки с ЧПУ не требуют длительной переналадки при переходе на обработку 
от одной заготовки на другую, что позволяет на данных станках производить 
процесс обработки широкой номенклатуры заготовок. 
Применение станков с ЧПУ в условиях мелкосерийного производства 
позволяет увеличить производительность труда, сократить сроки подготовки 
производства (на 50-70%), снизить себестоимость изготовления деталей, а 
также использовать труд рабочих более низкой квалификации. 
Эффективность использования станков с ЧПУ обеспечивается:  
1) отбором номенклатуры заготовок (по сложности конструкции; по 
возможности концентрации операции; исключением разметочных и слесарных 
работ; замены дорогостоящего оборудования и технологической оснастки); 
2) повышением технологичности конструкции детали; 
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3) групповым методом обработки детали (классификацией деталей, 
поверхностей, группированием деталей). 
Обеспечение процесса обработки детали производится по следующей 
схеме: 
1) ознакомление с существующим опытом изготовления аналогичной 
детали (заготовка, маршрут обработки, структура операций, приспособления,  
режущий инструмент, режимы резания); 
2) разработка технологической документации (операционная 
технологическая карта, схема движения режущих инструментов, карта 
настройки, карта программирования, управляющая программа); 
3) проверка и корректирование управляющих программ (отработка 
программы без установки режущих инструментов; пробная обработка макета 
заготовки); 
Технологический процесс механической обработки должен 
разрабатываться в соответствии с ЕСТПП и удовлетворять требованиям ГОСТ 
14.301-83 «Общие правила разработки технологических процессов и выбора 
средств технологического оснащения» [17]. 
 
5.1 Анализ исходных данных 
 
Колесо зубчатое предназначено для передачи крутящего момента с 
ведущего вала посредством боковой поверхности шпонки на ведомый 
посредством боковой поверхности зуба. 
Деталь изготовлена из стили 45 и обладает следующими физико-
механическими и химическими свойствами, указанными в таблице 4. 
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5.2  Технология изготовления зубчатых колес 
 
Зубчатые колеса являются очень распространенными деталями в 
машиностроении. Они весьма разнообразны по форме, размерам, степени 
точности и другим кинематическим параметрам. Выбор метода изготовления 
зубчатых колес зависит от многих факторов: типа и размеров колес, объема 
изготавливаемых однотипных колес, вида и материала заготовок, 
кинематической точности и других параметров. 
Выбор схемы обработки зубчатых колес должен производиться на 
основании тщательного анализа конструкции колеса и технических требований 
на его изготовление и возможностей данного производства. Обычно 
изготовление зубчатых колес производится в два этапа: первый этап – операции 
по обработке поверхностей зубчатого колеса до зубообразования, второй – 
операции по обработке и отделке зубьев колеса 
 
 
 
Таблица 4 – механические свойства для сталей по ГОСТ 1050-88 
Марка стали 
Механические свойства, не менее 
Предел 
текучести, 
Н/мм2  
Временное 
сопротивление, 
Н/мм2  
Относительное 
удлинение 
Относительное 
сужение 
% 
45 355 600 16 40 
Марки и химический состав сталей по ГОСТ 1050-88 
 
Марка 
стали 
Массовая доля элементов, % 
Углерод кремний марганец сера фосфор хром никель медь 
45 
0,37-
0,45 
0,17-
0,37 
0,50-0,80 0,04max 0,035max 0,25 0,3 0,3 
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Таблица 5 –  Последовательность обработки зубчатого цилиндрического колеса 
 
Отрезать исходную заготовку выдержав размер 35мм. 
 
Токарная обработка: 
Подрезать торец 1 мм; 
Точить начерно выдерживая размер ᴓ 56 мм и 21 мм; 
Точить канавку ᴓ48 мм выдерживая размер12 мм; 
Сверлить отверстие ᴓ20мм; 
Расточить отверстие ᴓ30 мм и ᴓ33 мм. Выдерживая размер 24мм; 
Расточить канавку шириной 1,4мм ᴓ35,8мм. выдерживая размер 10 мм; 
Точить фиску зуба 1х30. И фаску отверстия 1х45; 
Точить углубление выдерживая размеры ᴓ60мм , ᴓ133 и глубину 3мм. 
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Окончание таблицы 5 
 
Токарная обработка: 
Подрезать торец на 1 мм выдерживая размер 12 мм; 
Точить предварительно ᴓ172мм , окончательно ᴓ 171,8мм; 
Точить ᴓ50 мм, в размер 1; 
Подрезать торец выдерживая размер; 
Точить углубление выдерживая размеры ᴓ60мм , ᴓ133и глубину 3мм. 
Точить фаски зуба 1х30 и фаску отверстия 1х45. 
 
Сверлить 6 отверстий ᴓ 25,5 выдерживая размер 42 мм; 
Термическая обработка ТВЧ ᴓ33мм ᴓ30мм; 
Шлифовать ᴓ33мм и ᴓ30мм.; 
Зубофрезерная обработка на радиально сверлильном станке 
Термическая обработка ТВЧ зубьев 
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ЗАКЛЮЧЕНИЕ 
 
При моделировании электрического привода и задвижки ДУ-300 
использовался программный пакет SolidWorks, для расчетов использовался 
программный пакет Mathcad. 
На основании расчетов и предложенных конструкций, разработана 3D 
модель задвижки ДУ-300 с электрическим приводом. Разработан сборочный 
чертеж и произведена деталировка. 
Для достижения поставленных целей была изучена информация о 
существующих конструкциях запорных устройств; проанализированы системы 
управления запорными устройствами, так же причин возникновения 
гидравлического удара. Разработанная конструкция обеспечивает 
технологичность и ремонтопригодность электропривода с вариацией скорости 
перекрытия, которая позволит увеличить скорость перекрытия запорного органа 
и связать программу ускоренного перекрытия с ударной волной для сброса 
волны импульса силы гидравлического удара; представлены расчеты 
минимального времени перекрытия запорного устройства; методики расчета 
усилий для перемещения клина и максимального усилия вдоль шпинделя; 
подбор электродвигателя; расчет кинематический параметров; расчет 
конической, цилиндрической и планетарной зубчатой передачи. Предложена 
конструкция электрического привода с задвижкой и подготовлена 
конструкторская документация.  
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